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Abstract 
The high strength bolts and nuts are widely used in engineering structures. To investigate the pitch difference on the fatigue 
strength of bolt, a slight pitch difference is considered between the bolt and nut. Here, the pitch of the nut is α μm larger than 
the pitch of the bolt. The fatigue experiment is conducted with varying pitch difference. The results show that the fatigue life is 
extended to about 1.5 times of the one of normal bolt and nut by introducing the suitable pitch difference under the high stress 
amplitude. According to the detailed observation on the fractured specimens, it is found that the fractured positions and the 
crack distributions vary depending on the pitch difference. To clarify the improvement mechanism of the fatigue strength, the 
finite element method is applied to calculate the stress amplitude and mean stress at each bottom of bolt threads. It is found that 
the finite element analytical model considering the incomplete nut threads is useful for predicting the crack initiation under 
different pitch difference introduced. 
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ボルト締結体の疲労試験には 392kN（40tonf）サーボ疲労試験機を用いる．研究に用いる M16 ボルト・ナット
の規格を表 1 に示し，各物性値を表 2 に示す．また，図 3 に解析に用いたボルト・ナットの応力ひずみ線図を示
す．ナットは通常ピッチのものに比べて，ピッチ差 0を基準として αだけ大きくする．ボルトのピッチｐは 2000µm
であるので，ナットのピッチは，（2000＋α）µmとなる．用いるピッチ差は，緩み止め向上に最適な結果がえられ
ている α=αlarge と，先の研究で有限寿命が向上したピッチ差 α=αmiddle（5～30μm），それに比較のためのピッチ差
α=0 を用いて疲労試験に加えて FEM 解析を行う．締結部試験体の概略図とねじ谷底の番号を図 1 に示す．図 1 中
の番号 -3，-2…7，8 はボルト各ねじ谷底に対するものである．また，ボルト，ナット間のクリアランスは，平均




Fig. 1  Schematic diagram of bolt joint. The standard M16 bolt and 
nut have the same pitch dimension as 2000 μm. Herein, the 
nut pitch is (2000+α) μm, and α is named as pitch difference. 
The clearance between bolt and nut has a standard dimension 






図 5 には疲労試験機に装着される供試ボルト締結体の組立て状態を示す．本試験では，加えられる外力 F がボ
ルト試験片に軸力としてそのまま伝わるようにした．負荷条件は，平均応力（平均荷重）一定にした片振り引張
Fig. 3  Stress strain relation for SCM435 and S45C. 
Fig. 4  Contact status between bolt and nut due to pitch 
difference (State of prevailing torque begining). 
Fig. 5 Construction of bolt and nut joints used for fatigue   
experiment. Here, external load F is applied to the bolt directly. 







Bolt 8.8 660 830 
Nut 8 － － 














206 0.3 800 1200 
S45C 
( Nut) 
206 0.3 530 980 
Table 3  Prevailing torque. 
Table 4 Experimental conditions. 











30 22.6 213 160 0.14 
30 18.3 213 130 0.24 
30 14.1 213 100 0.36 
30 11.3 213 80 0.45 
30 9.9 213 70 0.50 
30 8.5 213 60 0.56 




















3・1  疲労試験結果 
図 6 に疲労試験によって得られた S-N 曲線を示す．有限寿命域においては，ピッチ差を設けることによって寿
命の向上が認められ，最も寿命が延びた α=αmiddleでは α=0 に対しておよそ 1.5 倍であった．2×106 疲労限は，ピ
ッチ差によらず 60MPa と整理される．しかし，ボルトねじ底のき裂観察から α=0 のみ 60MPa を疲労限といえる




と解析の双方から考察する．表 5 に，各応力振幅における時間強度（寿命）をピッチ差 α＝0µm を基準にして比
較対比して示す．応力振幅 80MPa 以上の高応力域において時間強度は，ピッチ差 α=αmiddleでほぼ 1.5 倍以上，ピ
ッチ差 α=αlargeで 1.2 倍以上である．しかし，低い応力域においては，α による時間強度比は小さくなり，疲労限
レベルでは 1.0 に収束する．図 7(a)，(b)，(c)に応力振幅 100MPa の場合の α=0，α=αmiddle，α=αlargeそれぞれ疲労試
験後の試験片の破断位置と破断面を示す．破断はいずれのピッチ差のボルトでもねじ山 No.1 付近で生じており，
同様に見えるが，破面の様子は異なっている．すなわちピッチ差 α=0（図 7(a)）のみがほぼ平坦であるのに対し
                         
Table 5  Enhancement ratio of the fatigue life. 
Pitch 
difference 
Stress amplitude σamp (MPa) 
160 130 100 80 70 
α＝0 1 1 1 1 1 
α＝αmiddle 1.49 1.60 1.53 1.61 1.21 
α＝αlarge 1.26 1.22 1.20 1.21 1.02 
(a) α＝0 (b) α＝αmiddle (c) α＝αlarge
  
Fig. 6  S-N curves. The fatigue life for α=αmiddle is about 1.5 
times of the standard bolt-nut (α=0). Independent of α, 
the fatigue limit at N=2×106 stress cycles is 60 MPa.
Fig. 7  Fractured specimens for stress amplitude σamp＝100MPa. For α=0, it is confirmed that the fracture always occurs at No.1 
thread. For the specimens of α=αmiddle and α=αlarge, the fracture takes place nearby No.1 thread, and the fracture surfaces 







Fig. 9  Crack configuration observed from the surface and 
 at the longitudinal section A-A of the bolt when 
σamp=60MPa.
 
Fig. 8  Crack configuration observed from the surface and at the 
longitudinal section A-A of the bolt when σamp=100MPa. For 
α=0, the initial crack may occur at thread No.2, and final 
fracture happens at No.1 thread. For α=αmiddle and α=αlarge, the 
initial crack may start at No.5 thread or No.6 thread, 
extending toward thread No.1 and finally fracture happen 
nearby thread No.1. 
A A 
て，他の α（図 7 (b)，(c)）では大きな段差が付いている．詳細については次節で述べる． 
3・2 試験片軸断面におけるき裂観察 
図 8 (a),  (b)，(c)に σamp=100MPa におけるそれぞれのボルト外周表面から観察したき裂の分布状況を展開図の
形式で表す．併せてボルトを軸方向断面で見たき裂の進展状況を示す．同様に図 9 (a)，(b)，(c)に σamp=60MPa に 
おける α=0，αmiddle，αlargeの観察結果を示す．図 8(a)より，α=0 でき裂は No.1～No.2 のみで観察される．一方，図
8(b)では，α=αmiddleで No.5 に大きなき裂が見られ，そこから No.2 にかけてき裂が観察され破断している．ねじ谷
からのき裂の発生角度が明瞭に観察できる図 9(b)，(c)によれば，最初のき裂はいずれも No.6 で生じ，谷底からお
よそ角度 10°と読みとれ，谷底でないことが分かる．図 8(c)の α=αlargeでは No.6 に大きなき裂が見られ，ついで




以上のことより α=0 では No.2 から No.1 にかけてき裂が発生し，そのまま破断に至っているのに対して， αmiddle, 
αlargeの場合,最初のき裂がそのまま,ボルト谷に沿って,らせん状に連結的に進展しない．この理由について,図 10
を用いて説明する．応力の高い No.6 ねじに初期き裂が生じ（図 10(a)）,それが深くなるにつれてき裂面を含む
断面の剛性が低下するので,No.6 および No.7 の荷重分担能力（F6, F7）が減少し（図 10(b)）,一方, No.5 および
それより頭側のねじは減少分を補うために分担力が増大する．そのため,No.5 ねじに 2 次的なき裂が生じる一











明らかにした．通常ボルトでの荷重分担率は，ボルトねじ No.1 で最も高く No.5 まで順次減少し，その大きさの
比は No.5 に対して No.1 はおよそ 500%である．ピッチ差により，この大小関係を逆転させる本研究の目的から
すれば，軸対称モデル化による最大誤差 16%は無視してさしつかえない程度であり，軸対称モデルの妥当性が確
認されている．
解析対象は M16 のボルト・ナットによる円筒形被締結物を締結する場合を想定する．ピッチ差は通常ボルト 0
を基準として α だけ大きくし，用いたピッチ差は α=0，αmiddle，αlargeとする．ボルトのピッチ p は 2000µm である 
 
Fig. 10  Crack initiation and extension mechanism due to thread load, (a) → (b) → (c). 
(a) Crack initiation due to 6F (b) Crack opening and propagation
causing 5 6F F 
(c) New crack initiation due to 5F 
ので，ナットのピッチは，（2000＋α）µm となる．締結部試験体の概略図とボルトねじ谷底の番号は図 1 に示す． 
また，ボルト，ナット間のクリアランスは，平均的な値である片側 125µm とした（図 1）．ねじ締結体に軸力を与 
える方法は，被締結物のボルト頭部側の面を固定し，ボルト頭部に軸方向強制変位を与える．用いたモデルの要 
素タイプは，四辺形軸対称要素で，要素数は約 26500，最小要素サイズは，ボルトねじ底部で 15µm×10µm とし
た．解析コードは MSC Marc/Mentat 2012 で，Multifront 法によるスペースソルバを用いている．接触解析には，
特殊な境界要素を必要とせず，接触する部分を前もって分かっていなくても，接触状態の複雑な変化をシミュレ 
ーションできる直接拘束法(Marc Mentat Corporation，2012）を採用する．Coulomb 摩擦係数は 0.3 を用いる．
Fig. 11  Axi-symmetric finite element model. Fig. 12  Coordinate at bolt thread bottom.
(a) Stress distribution at No.5 thread
(b) Stress distribution at No.6 thread
(c) Stress distribution at No.7 thread
(d) Stress distribution at No.8 thread
 Fig. 13  Stress distribution at a bolt thread when α=αmiddle, σamp=100MPa, F=30±14.1kN. The comparison of the stress variations σψ, σθ and 
the equivalent von-Mises stress σeq at thread No.5 is shown in (a). Herein, the stress variation σψ is taken into account. (b), (c) and (d) 
present the stress σψ at No.6 to No.8 thread when F=30±14.1kN, and the position of the maximum stress amplitude is marked. 
(a) α=0 (a) α=0
 (b)α=αmiddle (b) α=αmiddle
(c) α=αlarge (c) α=αmiddle
Fig. 14  Maximam stress 
maxF
maxψ and minimum stress
min Fψmin at 
Fig. 15  Endurance limit diagram when σamp=100MPa. The maximum 
stress amplitude and the mean stress are discussed by plotting 
the results in Fig. 13 in comparison with Soderberg line 
representing the endurance limit for plain specimen. 
each threads when σamp=100MPa. At each bolt thread 
from thread No.-3 to thread No.8, the maximum stress 
and minimum stress are investigated at the point where 
the maximum stress amplitude appears. 
4・2 ねじ底部の応力解析結果 
ねじ谷底に生じる疲労破壊を想定して，いかなる応力に注目するかについて検討する．図 12 のように座標 n， 




eq の分布と最小荷重 F=30－14.1kN 負荷時の
minF
ψ を示す．最大荷重負荷時の各種
応力を比較するとψが  ， eq に比べて最も大きい．よってここではボルトの疲労強度を支配する応力としてψ
に着目する．図 13(b)～(d)に各ねじ谷No.6～8 に生じる最大荷重時の応力maxFψ と，最小荷重時の応力
minF
ψ を示す．
これらの差が応力振幅で，最大の応力振幅 a max が生じる角度（ψ）における応力状態をもって強度評価を行なう．
そこで， a max が生じるψにおける平均応力 m と応力振幅 a を耐久線図中にプロットする．
4・3 強度解析 
図 14 に最大，最小荷重時のボルト各ねじ谷に生じる最大応力振幅の位置での maxF
maxψ ，
min Fψmin  を示す．図中ねじ
谷 No.－1～－3 に付いても参考までに示しているが，例外を除きピッチ差による影響が小さいことや，ナットと
嵌合し，疲労試験で破壊したねじ谷 No.1～8 を対象に吟味する本研究目的から No.1～－3 の解析結果はプロット
から除外する．図 14 によれば最大応力振幅 maxF
maxψ は α=0 では No.1 が最大で順次減少する一方，α=αmiddle，α=αlarge




ば，ボルトねじ谷 No.1 が最も危険であるのに対して，実験結果では多くの場合 No.2 からき裂が発生しており解
析が実験を高い精度で近似しているとはいえない（図 8(a)）．図 15(b)に示す α=αmiddleの解析では No.7 に次いで No.
8 の応力状態が高く，実験結果では No.5 と No.6 から初期き裂が発生しており，応力解析と一致しない（図 8(b)）．
さらに，図 15(c)に示す α=αlargeについても No.6 で初期き裂が発生しているのに対し，解析結果とは一致しない（図
8(c)）．そこで，以下に新たな視点からの解析を進めた．
Fig. 16  Incomplete thread Fig. 17  Axi-symmetric finite element model A  
  model A.   considering incomplete thread. 
Fig. 19  Incomplete thread model B. 
Fig.18 Endurance limit diagram considering incomplete thread when 
α=αmiddle,σamp=100MPa. The No.8 thread stress decreases and the No.6 thread stress 
increases. However, the No.6 thread stress is not most dangerous because No.8 
thread still contacts to the bolt thread. 
Fig. 20  Axi-symmetric finite element model B considering 
incomplete threads at both ends of nut. 
(a) α=0 (a) α=0
(b) α=αmiddle (b) α=αmiddle
(c) α=αlarge
(c) α=αlarge                    
Fig. 21  Maximam stressmax Fψmax and minimum stress
min F
ψmin
                        
Fig.22  Endurance limit diagram when σamp=100MPa for model B. From 
model A to model B, for α=0 the most dangerous thread is changed 
from No.1 to No.2. For α=αmiddle, No.6 thread becomes most 
dangerous, similar to Fig. 8 (b). For α=αlarge, No.6 thread become 
most dangerous in agreement with Fig. 8 (c). 





5・1 不完全ねじ山モデル A 
ナットのねじ端 No.1，No.8 においては，ねじ山の幅は 0～100%に変化しているが，本研究では幅 100%の円環
状の山を想定している．しかも，現実には図 2 のように端面フランクには面取りが施され，このようなナット端
の不完全な状態を解析モデルに反映させた解析は前報（野田他，2015）で既に試みており，そこではクリアラン
スの影響も併せて考察した．図 16 に前報で仮定した不完全ねじ部のモデル A を示す．用いた解析モデルを図 17
に，応力解析結果を耐久線図の形で図 18 に示す．図 18 より，不完全ねじを考慮することにより No.8 の応力状態
が緩和され，No.6 の応力状態が危険側に移行するが，疲労試験で最初にき裂が生じたと考えている No.6 が最も
危険な応力状態にはなってない．




としてナット両端ねじを欠落させたモデルを考え，これをモデル B として図 19 に示す．ナット端が面取りされ
たモデルでは，ナットのねじ山は相対するボルトねじ山と接触し難いことからモデル B を仮定した．図 20 に用
いた解析モデルを示す． 
図 21 にはモデル B において最大，最小荷重作用時に，ピッチ差を変化させた各場合においてボルトねじ底に
生じる応力max Fψmax，
min F
ψminを示す．ピッチ差 α=0 ではき裂発生位置 No.2 で最も大きい応力振幅が生じる．図 21(b)，
(c)のピッチ差を設けた場合には No.6 の応力振幅が最も高くなり，き裂発生位置やその深さの傾向と一致する． 
図 22 に各ピッチ差での応力状態を耐久線図の形で示す．図 22(a)の α=0 では，No.1 が安全側に No.2 が危険側に
移行し，No.2 が最も危険な応力状態となる．図 8(a)の実験結果のき裂発生位置 No.2 と一致する．図 22(b)の α=αmiddle 
では，No.7 が安全側に No.6 が危険側に移行し，No.6 が最も危険な応力状態となる．図 8(b)の実験結果き裂発生
位置 No.5，No.6 により近い解析結果が得られた．図 22(c)の α=αlargeについても同様に No.6 が最も危険な応力状
態となりき裂発生位置 No.6 と一致する．このことより，ナット両端を面取りした新解析モデルの優位性が示さ
れ，実験結果に近い精度の良い解析が可能となった．
6. 結 言 







(2)高応力域においては，ピッチ差を設けることによって長寿命化し, ピッチ差 α=0µm に対して寿命比の最も大
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